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図 1.1 に示す． 
 




コンバインドサイクルプラントの一例として，タービン入口温度 1150℃の 701D 形ガスター
ビンと蒸気タービンを組み合わせた世界初の大型コンバインドサイクルプラントである東
新潟火力発電所３号系列と，同じく世界初の 1500℃級商用コンバインドサイクルプラント
である東新潟火力発電所４号系列の概観を図 1.2 に示す． 
 
 





まってきた．2005 年 2 月に温室効果ガス排出規制として京都議定書が発効され，日本は 2008
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Fig.1.4  Thermal efficiency of the combined cycle plant[5]. 
 
 
Fig.1.5  Trend of the turbine cooling technology[6]. 
 



































































Fig.1.7  Comparison between the air-cooled combustor and steam cooled combustor in 1500 degree 
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図 1.8 に示すように，燃焼器出口温度分布は変化するが，エンドウォール HUB 部のガス温


































Fig. 1.10  MHI M501G row 1 vane pictures after the operation [8]. 
 































































Fig.1.11  Block diagram of this dissertation. 
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成は，図 2.1 に示すように，主馬蹄渦（Primary Horse Shoe Vortex, HV），二次渦（Secondary 




Fig. 2.1  A flow model of airfoil/endwall junction flow in a symmetric plane upstream the leading 




























高さ 10%大のフィレット R を付加し，PIV による可視化により，前縁の馬蹄渦が消滅する
可能性を示した．また，Sauer ら[11]は，bulb 形状を用いて，Secondary Flow による空力損失
















きており，吸い込み速度を均一化する．テストセクション部は，高さ 300mm×幅 300mm の
正方形断面を持ち，流れ方向長さは 1200mm である．テストセクション部の側面および上
面は内部が観察できるようにアクリル製になっている．最大主流流速は 40m/s であり，テス
トセクション部で測定した乱れ強さ（Turbulence Intensity, Tu）は 0.36%である． 
 
 
Fig.2.2  Outline of low speed wind tunnel and test section for experiment. 
実験で用いた座標系を図 2.3 に示す．主流方向に x 座標，２次元翼高さ方向に y 座標を，
主流と垂直方向に z 座標をとり，座標原点を２次元対称翼前縁においた． 
 























hD=(RTw/pw)·(ρsδn/te)                  (2.1) 










ρ      (2.2) 
ここで n については，乱流中の強制対流伝熱式で一般的に用いられる乱流プラントル数の
指数と同じ 4.0=n [12]を与えた． 
 
2.2.2.2 供試体の製作および測定手順 








Fig.2.4  Casted naphthalene layer set up for mass transfer measurement. 
  
製作したナフタレン基盤を風洞壁下面にはめ込み，固定した後，風洞に翼型を装着した状
態を図 2.5 に示す． 
 















= ρ       (2.3) 
ナフタレン昇華法は，ナフタレン温度と飽和蒸気圧の関係を用いるために，実験時間は，




2.2.3 PIV(Particle Image Velocimetry)測定手法 





2.2.3.1 PIV 測定装置の概要 











メラを二台の Digital Delay によって同期させ，二時刻画像をコンピューターに取り込む． 
 
 






















数（conversion factor）αから，流れ空間の局所の速度 u を式（2.4）のように定めることがで
きる． 
t
∆Xu ∆= α       (2.4) 
ここに，画像の変換係数は α=α’/M で与えられる．M は撮影系の横倍率（magnification）で，
α’は単位換算係数である．このとき流れ空間のトレーサ粒子は局所の流速で流れと共に移動
すると仮定する． 
 本研究では，移動量ベクトル（∆X, ∆Y ）を解析する手法として，誤ベクトルを減らすこ
とが出来かつ空間解像度が高い再帰的相関法[13,14,15,16,17]を用いた．誤ベクトルを少なくする
ために，最初 64×64pixel の検査領域で移動先を求め，順次検査領域を小さくしていきなが
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 前縁直径 D=50 mm, 主流流速 U∞=20m/s, 境界層厚さ δ=20mm とし，ナフタレン昇華法に
より取得したエンドウォール面上（y＝0）における St 数コンターを図 2.7(a)に，２次元翼中
心線上 z/D=0 の St 数分布を図 2.7(b)に示す．図 2.7(a)から，St 数の分布は，２次元翼の前縁
に二重のバンド状に熱伝達率の高い領域が存在することが分かる．以降，それぞれ前縁に
近い方を Primary Peak，遠い方を Secondary Peak と称す． 
     
(a) St number contour     (b) St number distribution 
Fig.2.7  (a) St number contour in the plane of y=0 and (b) St number distribution in at z/D = 0 in the 
case of U∞=20m/s, δ=20mm and D=50mm. 
 
図 2.7(b)より，St 数の Primary Peak は，x/D=-0.03 付近に存在し，その値は，２次元翼前縁が
St 数分布に影響しない x/D=-0.6 付近の値の約 350%，Secondary Peak は，x/D=-0.3 付近に存




Flow Pattern A Horse shoe Vortex (HV)、Tertiary Vortex (TV)が存在し、HV の下方
上流への流れが、Secondary Vortex （SV）、TV により引っ張り上
げられる。その流れはその後、TV の下方へ流入する。 
Flow Pattern B Flow Pattern A で見られた HV、TV の間の流れが SV として顕在
化する。 
Flow Pattern C HV、SV、TV がともに上流に移動し、SV が TV の上流への移動
により押しつぶされる。 




Fig.2.8  Temporal sequence of four representative patterns of instantaneous streamlines and 
vorticity fields in symmetry-plane for D=50mm obtained by PIV. 
 
図 2.9 に 600 枚の PIV 画像を単純平均した流線に，図 2.9(a)乱流エネルギー，図 2.9(b)，
図 2.9(c)にそれぞれ x，y 成分の変動速度，図 2.9(d)に渦度のコンターを重ね合わせて示す．
x/D=-0.03 に存在する Primary Peak は，主流が翼前縁に衝突し，主流がエンドウォールに向
かう流れにより，誘起される上流側への流れが，Corner Vortex を発生させ，この Corner Vortex
が Primary Peak における強い伝熱促進の原因となっていることが分かる．一方，Secondary 
Peak における伝熱促進の原因は，Corner Vortex および Horse Shoe Vortex のより上流側に位





Fig.2.9  Statistic valuable (a) turbulent kinetic energy, (b) RMS u-velocity, (c) Vorticity and (d) 
RMS v-velocity of the flow field for the D=50mm obtained by PIV. 
 
前縁付け根部付近の y 方向の流速を，壁からの距離をパラメータとし，図 2.10 に示した．
この図より，St 数の極大値の位置と vyの‐（マイナス）の極小値の位置はほぼ一致してい
ること，また，St 数が谷になっている個所では，vyは逆に+（プラス）側となっていること

















Fig.2.10  Span-wise velocity distribution at z/D=0 for D=50 mm, U∞= 20 m/s and δ=20 mm. 
 
2.3.2 入口流速の影響 
 入口境界層厚さ δ=20mm とし，入口速度 U∞を 7, 20, 30m/s と変化させ，z/D=0 に沿って，
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Fig.2.11  St number profiles at z/D = 0 for U∞ = 7, 20 and 30 m/s at δ= 20 mm for D=50mm. 
 
2.3.3 入口境界層厚さの影響 
 入口流速 U∞=20m/s と一定に保ち，境界層厚さ δ=20mm と 40mm に変化させ，時間平均
St 数分布への影響を調べた結果を図 2.12 に示す．境界層厚さ δ を 20mm から 40mm へ厚く





















Fig.2.12  St number profiles at z/D = 0 for δ= 20 and 40 mm at U∞= 20 m/s . 
 
Secondary Peak の位置は，境界層が 20mmから 40mmへ厚くなると，若干前縁から遠ざかる．
しかしながら，Primary Peak の位置は，変化していない．したがって，図 2.11，図 2.12 から
は，Primary Peak の位置は，主流流速や，主流境界層厚さによらず一定であり，常に x/D=-0.03
に位置し，Secondary Peak の位置は若干変化するもののおよそ x/D=-0.3 にあるといえる． 
 
2.3.4 主流乱れの影響 
風洞入口の供試体前方 370mm にφ13.8mm のパイプをパイプピッチ 38mm で製作された
乱流格子を設置し，主流乱れ Tu を乱流格子無の状態の 0.5%から 7.5%に増加させた場合の
St 数分布を図 2.13 に示す．St 数の分布は両者で異なり，低乱れの場合は，はっきり認めら
れた Secondary Peak が，高乱れの場合は，明瞭ではなく，Primary Peak，Secondary Peak とも
により下流側へ移動している．また，St 数の値も，全体的に高くなることが分かる． 
馬蹄渦は図 2.8 に示すごとく，時々刻々にその位置を変える．そこで，PIV の画像から低
乱れ（Tu=0.5%）と高乱れ（Tu=7.5%）条件下における馬蹄渦の中心の位置を比較し，その
頻度分布を図 2.14 に示す．低乱れ，高乱れのそれぞれ 600 枚の PIV の画像の馬蹄渦の中心
位置をカウントし，位置の頻度分布とした．馬蹄渦の中心位置は，高乱れの場合は，翼前























































Fig.2.14  Probability density of HSV center position for Tu=0.5% and 7.5%. 
 
2.3.5 翼前縁直径の影響 
主流流速 U∞= 20m/s，境界層厚さ δ= 20mm とし，前縁直径 D を 10mm, 30mm, 50mm, 70mm
と変化させた時のエンドウォール面上の時間平均熱伝達率コンターを図 2.15 に，エンドウ
ォール部における z/D=0 の直線上の St 数分布を，距離を前縁直径 D で無次元化した形で図
2.16 に示す．２次元翼の直径を小さくすると，St 数の値は大きくなる．Primary Peak の位置
は，４通りの前縁半径でほぼ同一であるが，D=70mm の場合は，Primary Peak の値は明瞭に
現れず，Secondary Peak の極大値と値がほぼ同じであることが分かる．Secondary Peak の極
大値も Primary Peak の場合と同様に，D=10mm から前縁直径を大きくすると，低くなった．
また，前縁直径が大きい場合は，Secondary Peak が明瞭に観察される．このように，前縁半
径の大きさは，St 数の分布，大きさに対して，強い影響を持つことが明らかになった． 




小さくなり，循環一定を仮定すると，渦度が大きくなると解釈できる．前縁半径 D=10, 30, 
50mm の３ケースでは，馬蹄渦の位置は変わらず，x/D=-0.2 付近に存在するが，D=70mm で
は，馬蹄渦は幾分上流側に移動することが確認できた． 
 





















Fig.2.16  St number distribution at z/D = 0 for D = 10, 30, 50 and 70 mm at U∞ = 20 m/s. 
 
Fig 2.17  Streamtraces at z/D = 0 for D = (a)10, (b)30, (c)50 and (d)70mm and vorticity at U∞ = 
20m/s. 
 
U∞=7m/s, 30m/s の場合の z/D=0 での熱伝達率分布をそれぞれ図 2.18(a), 図 2.18(b)に示す．
U∞=7m/s の場合，図 2.16 に示した U∞=20m/s の場合と St 数の傾向は変わらず，前縁直径が
小さいときに，St 数は大きくなる．また，Secondary Peak は，前縁半径が大きいと，若干上







































(a) U∞ = 7 m/s    (b) U∞ = 30 m/s 
 
Fig.2.18  Stanton number distribution at z/D = 0 for D = 10,30,50 and 70mm at (a) U∞ = 7 m/s and 




とに，レイノルズ数と熱伝達の関係を図 2.19 に示す．なお，Nu 数は式（2.5）で定義される． 
λ
hdPrReStNu =⋅⋅=





Secondary Peak の熱伝達率は，前縁直径基準の Re 数に依存し，式（2.6）,（2.6’）,および式
（2.7）,（2.7’）により整理でき，Primary Peak は Re 数の 0.6 乗，Secondary Peak は Re 数の
0.8 乗に比例することが明らかになった．よく知られる円筒前縁の熱伝達率の式[18]が Re 数
























Fig.2.19  Nu number comparison of primary / secondary peak at the endwall. 
 
Primary Peak 
607010 .DRe.Nu ×=     (2.6) 
  
40608080 ..D PrRe.Nu ××=    (2.6’) 
Secondary Peak 
800500 .DRe.Nu ×=     (2.7) 













 図 2.20(a), 図 2.20(b)に実験に用いた翼モデルを示す．図 2.20(a)は，D=50mm の２次元翼
を流れ方向後方（x+方向）に傾斜させた傾斜２次元対称翼である．パラメータとして傾斜
角 θiとし，θi=30, 45°の 2 通りの供試体を作成した．一方図 2.20(b)は，D=50mm の２次元
翼に対し，フィレットカラーを取り付け，フィレット R を模擬する．このときにフィレッ
ト R の大きさを Rfとし，その大きさは，Rf=7.5, 15, 22.5mm の 3 通りとした． 
 
      
 
(a) Inclined Cylinder (θi =0 / 30 / 45°)      (b) Fillet R (ex. Rf=22.5mm)  
 
Fig.2.20  Cylinder specimen for the case of (a) inclined cylinder and (b) fillet R. 
 
2.4.2 傾斜２次元対称翼の熱伝達と流れ場 
傾斜角 θi=0, 30, 45°とした場合の z/D=0 上の熱伝達率を，図 2.21 に示す．この図より
Secondary Peak の値は，傾斜 θiを 0°から 30, 45°と増加させると，x/D における位置をより下
流に移しながら，Peak の値が小さくなることが確認できる． 
図 2.22(a)～図 2.22(c)にエンドウォール面上における St 数コンターを示す．θi=0°の場合で
は，２次元翼前縁の広い範囲にわたって，St 数の高い領域が見られる．一方で，傾斜を θi=30, 
45°と大きくしていくと，Secondary Peak が上流側へ移動するとともに，Peak の値が小さく
なることが分かる．また，Secondary Peak と Primary Peak の間に存在する St 数の“谷”領域
は，θiを大きく傾けていくと，目立たなくなる傾向にある． 















































Fig.2.22  St number profiles at z/D = 0 with the airfoil having the inclination angles (a) θi= 0, (b) 30 




Fig.2.23  Streamlines of time-averaged vx-vy velocity and distribution of vorticity (ωz) in symmetric 
plane with the airfoil having the inclination angles θi=0, 30 and 45°. 
 
2.4.3 フィレット R 付２次元対称翼の熱伝達と流れ場 
フィレット R 無（Rf=0mm）およびフィレット R の大きさを Rf= 7.5, 15, 22.5mm に変化さ
せた場合の，z/D=0 上の St 数分布を，図 2.24 に示す．x/D=0 の位置をすべて翼前縁位置とし
ており，ナフタレン基盤がフィレット R の下方に置かれているため，図 2.24 においては，
フィレット R が大きい場合，熱伝達率が計測された表面は相対的に小さくなる． 
Rf=0 の場合に見られる St 数の Secondary Peak は，Rf=7.5，15mm とフィレット R を拡大し
ていくと，上流側へ移動し，Rf =22.5mm の場合には，もはや Peak は見られない． 
エンドウォール面上の St 数コンターを図 2.25 に示す．図より明らかに，フィレット R は
上流側の熱伝達率の上昇を抑えていることが分かる． 
フィレット R の違いによる時間平均の流れ場と渦度分布を図 2.26 に示す．Rf=0 の場合は，
x/D=-0.03 付近に見られる Corner Vortex が，すべてのフィレット R 付のケースで消滅してい
33 
 
ることがわかる．図 2.24，図 2.25 では，フィレット R 上の St 数分布は計測できていないが，
Primary Peak の原因が，Corner Vortex によるエンドウォールへの主流の吹き下ろしによるも
のであると推定されるので，フィレット R 部位には，St 数の Peak が見られることはないと
推定できる．傾斜翼の場合は，スパン方向（y 方向） 正側へ主流が向きを変えていたが，
フィレット R の場合は，もっともフィレット R の大きい Rf=22.5mm の場合のみ，主流流れ
の y 方向正負に対する分岐点がおよそ y/D =0.25 に認められる．また，フィレット R，特に
Rf=22.5mm の場合において，馬蹄渦の大きさは小さく，その渦度も小さい．一方で，Rf=0, 7.5, 
15mm の３ケースの Secondary Peak の St 数は大差がない．これは，Secondary Peak の発生が
馬蹄渦の上流に発生する Secondary Vortex による主流の吹き下ろしが原因であると考える
と，フィレット R が小さい場合は，上流側の流れ場に変化が見られないことから理解でき
る．一方で，Rf=22.5mm まで拡大すると，もはや Secondary Vortex が認められず，結果とし

























Fig.2.24 St number profiles at z/D = 0 in the case of the airfoil with the inclination angles Rf=0, 





Fig.2.25 St number contours with the airfoil with the fillets whose radiuses Rf = 0 mm, 7.5 mm, 15 




Fig.2.26 Streamlines of time-averaged vx-vy velocity and distribution of vorticity (ωz) in symmetric 

















存在する翼前縁部分に効率的に確保するため，x = 70 mm までを解析対象とした．高さ方向
については，底面に生じる馬蹄渦の直径が実験結果より 0.1D 程度であることから底面から
75 mm までを解析対象とした．格子系には一般座標に基づく C 型格子を採用し，格子点数
は Nξ×Nη×Nζ = 67×67×195 の約 88 万点である． 
基礎式には，一般座標系における強保存型の Filtered Navier-Stokes 式，連続の式，エネル
ギー式を用いた．SGS 応力モデルには座標変換のヤコビアンの三乗根をフィルター幅とす
るスマゴリンスキーモデルを用い，モデル定数は Cs = 0.125 とした．なお，壁面で滑りなし
条件を適用するため，van Deriest 型の減衰関数によって SGS 渦粘性の補正を行った．SGS








口境界条件として，比較対象の実験条件である主流流速 U∞=20 m/s，境界層厚さ δ=20 mm
の乱流境界層を模擬するため，Smirnov ら[22]によって提案され，Batten ら[23]が改良した瞬時










（ξ = 0 面）では，温度は 300K とした． 





Fig.2.27 Computational domain. 
 
2.5.2 数値解析結果と実験結果との比較 















  Instantaneous St number          Time-mean St number 
Fig. 2.28 Instantaneous and time-mean St number. 
 
時間平均の St 数分布から，前縁近傍には Primary Peak と Secondary Peak が生じているこ
とが分かる．図 2.29 は，対称面上の時間平均 St 数分布を実験結果と比較して示したもので
あるが，Primary Peakにおける St数の過大評価と Secondary Peakの予測位置のずれを除けば， 



















Fig.2.29 Time-mean St number in a symmetric plane in comparison with that by naphthalene 
sublimation method for U∞= 20 m/s, δ= 20 mm and D= 50 mm. 
 
Davenport ら[6]は，LDV による馬蹄渦の非定常可視化により，瞬時流れ場は Bimodal の挙
動を示すことを示した．彼らは，これらのmodeをそれぞれ (a) backflow modeと，(b) zero-flow 





  (a) backflow mode          (b) zero-flow mode 
Fig.2.30 Characteristic instantaneous spanwise vorticity and velocity vector fields at z/d = 0 by LES. 
 
backflow mode では，馬蹄渦の下方の主流と逆方向の流れが，上流 x/D= -0.25 程度まで存
在するが，zero-flow mode では，馬蹄渦の下方の流れが x/D=-0.2 程度でエンドウォールから
離れ上方へ移動し，x/D= < -0.2 では流れは停滞（zero-flow）する．zero-flow mode では，馬
蹄渦の上流側に主流が流れ込み，馬蹄渦が下流に押し戻される． 
エンドウォールにおける熱伝達率分布は，Primary Peak と Secondary Peak の明瞭な Peak
が存在する．このうち Primary Peak は翼前縁付け根部直下に定在する Corner Vortex が原因
である．一方，Secondary Peak は，2.3.1 項に示したように，馬蹄渦の上流に存在する Secondary 
Vortex による吹き下ろし流れが原因と考えられる．x/D=-0.2 で熱伝達率に谷ができる（図
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∞η       （3.1）  
ここで T∞  : 高温ガス温度 
Tf  : 物体表面のフィルム冷却空気の温度 
Tc  : 冷却空気の温度 
 
 

























フィルム冷却孔であり，1974 年に Goldstein ら[6]が提案して以来，数多くの研究が報告され
てきた[たとえば 7]．代表的なディフューザ型シェイプトフィルム冷却は，大きく分けて，流れ
垂直方向にのみ出口面積を拡大した Fan Shaped Film とさらに肉厚方向にも出口面積を拡大
した Laid Back Shaped Film の２種に分類される．Gritsch[8]らは，図 3.2 に示す Fan Shaped Film
と Laid Back Shaped Film のフィルム冷却効率を，質量流速比 M=0.5～1.5 で比較した．Fan 
Shaped Film は質量流速比 M を 0.5 から 1.0 に質量流速比を増加させると，フィルム冷却効
率は向上するが，M=1.0 から 1.5 まで増加させると，流量増加にもかかわらずフィルム冷却
効率は低下する．一方で，Laid Back Film は，質量流速比 M が 0.5, 1.0, 1.5 まで増加させる
と，フィルム冷却効率は流量増加に伴い増加する．M=1.0 では，Fan Shaped Film が Laid Back 
Film より高性能であるが，M=1.5 になるとそのフィルム性能は逆転し，Laid Back Film のフ
ィルム冷却効率が良い．  
 






































あとスパン方向と肉厚方向に 15°の角度を持って広げる．V-Shaped Hole は，スパン方向の
み 15°の角度で広げる． 
 座標系は，主流方向に x，肉厚方向に y，主流と垂直方向に z 座標を置き，座標原点は，
円孔出口，孔中心においた． 
 
Round Hole D-Shaped Hole V-Shaped Hole 
   
 














また，本実験では主流流速 u∞を 20m/s に固定し，フィルム冷却噴流の流速 ucを調節し，










ρ       （3.2） 
櫛形熱電対を用いた空間温度分布測定の実験装置を図 3.4 に示す．測定した位置は主流の


































Fig.3.7  heater for the film air. 
 











Fig.3.8  Film cooling air circuit outline, compressor, regulator, pressure gage, flow meter and 
heater. 
 

















S ν=       (3.3) 
と運動量輸送と温度拡散の比を表すプラントル数  
  α
ν=rP        (3.4) 
が等しいとき，つまり温度伝導率による熱エンタルピーの輸送量と，拡散による物質輸送







SLe      (3.5) 
   Dm ：物質拡散係数 
   ν ：動粘度係数 
   α ：温度伝導率 











fη       (3.6) 
   Cc ：冷却孔出口での冷却空気中のトレーサ濃度 
   Ciw ：壁近傍のトレーサ濃度 
   ∞C  ：主流中のトレーサ濃度 
主流中にトレーサの成分が存在しない場合， 
  0=∞C        (3.7) 
となり，また冷却孔出口での冷却空気中のトレーサ濃度を， 
  1=cC        (3.8) 
とすると，フィルム冷却効率は， 















Table 3.1  Physical property of acetone at room temperature. 
 
Molecular weight 58.08 
Density 0.79 kJ/kg/K 
Saturated Vapor pressure  24000 Pa 
Diffusion coefficient 11 mm2/s 
Le number, -  2 
 
LIF による濃度計測時は，図 3.9 に示すように，アセトンをフィルム冷却空気に混入させ，





C=η       (3.9’) 
cC  ：冷却孔出口での冷却空気中のアセトン濃度（=3%） 
C  ：局所アセトン濃度 
ただし，実際に計測されるのは，LIF の強度 I であり，冷却効率は式（3.10）で表される． 
c
f I
I=η        (3.10) 
I  ：局所 LIF 強度 
cI  ：アセトン濃度 3%に対する LIF 強度 
また，アセトンのモル濃度と LIF 強度の関係を調べるため，一様なアセトン濃度を持つ




Fig.3.9  Schematic of particle supply as tracer for PIV particles and acetone supply for LIF 
measurement. 
 
3.2.4 PIV による流れ場の測定 
 本章で実施した低速風洞は，基本的に２章で使用した低速風洞と同一であり，２章と同
様の光学系を用いて．PIV によるフィルム空気の挙動を調べた．PIV 粒子（オリーブオイル）





















 主流速度 20m/s を固定し，質量流速比 M=0.5, 1.0, 1.5 となるように，冷却空気量を変化さ
せた．フィルム冷却孔径 d は 5mm であり，入口境界層厚さ δは 25mm で一定である．実験
条件を表 3.2 に示す． 
Table 3.2  Experimental conditions. 
Mainstream Velocity, U∞ 20 m/s 
Configuration Round Hole, D,V-Shaped Hole 
Parameter 
Blowing Ratio, M 0.5, 1.0, 1.5 
Cooling Hole Diameter, d 5 mm 





 まず，円形フィルム冷却孔について，櫛型熱電対により測定した x/d 一定の流れ方向 7 断
面のフィルム冷却効率分布を，M=0.5, 1.0, 1.5 について，測定した結果をそれぞれ図 3.11～
図 3.13 に示す． 
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Fig.3.14 Center line Effectiveness comparison for round hole between the experiment and 
published data in the case of M=1.0. 
 
 z/d=0 におけるフィルム冷却効率を，M=0.5, 1.0, 1.5 に図 3.15 に比較して示す．フィルム































質量流束比 M=1.0 の場合の結果を図 3.16 に示す． 
 
 










3.3.3 LIF によるフィルム冷却効率測定結果 
 LIF により測定された孔中心断面の流れ方向フィルム冷却効率分布を，図 3.17～図 3.19
にそれぞれ(a)に D-Shaped hole, (b)に V-Shaped hole の場合を示す．質量流速比 M を増大させ
ると，D-Shaped，V-Shaped ともに，フィルム冷却空気層が厚くなると同時に，より下流ま
で達するようになる．一方で，フィルム孔出口直下のフィルム冷却効率は，すべての質量
流速比 M（0.5～1.5）の範囲で V-Shaped が優れているが，後流側の壁面では両者の差異は小
さくなるか，D-Shaped のフィルム冷却効率が高くなる．この傾向は，M を高くすれば顕著
になり， M=1.5 とすると，V-Shaped の場合，フィルム噴流が壁面から離れていることが分
かる． 
 
(a) D-Shaped Hole                 (b) V-Shaped Hole 
Fig.3.17 Time-resolved film effectiveness of (a) D-shaped hole and (b) V-shaped hole in the plane 
z=0 in the case of M=0.5. 
 
 
(a) D-Shaped Hole                 (b) V-Shaped Hole 
Fig.3.18 Time-resolved film effectiveness of (a) D-shaped hole and (b) V-shaped hole in the plane 








(a) D-Shaped Hole                 (b) V-Shaped Hole 
 
Fig.3.19 Time-resolved film effectiveness of (a) D-shaped hole and (b) V-shaped hole in the plane 
z=0 in the case of M=1.5. 
 
アセトン LIF による D-Shaped と V-Shaped のシェイプト孔の z/d=0 の孔中心断面の２次元
面のフィルム冷却効率を図 3.17～図 3.19 に示したが，このフィルム冷却効率分布を用いて
任意の位置における y 方向フィルム冷却効率を求めることが出来る．ここでは，x/d=0, 4, 8
の 3 断面におけるフィルム冷却効率を抽出しそれぞれ図 3.20～図 3.22 に示す．x/d=0 では，
V-Shaped のフィルム冷却効率が高く，そのフィルム冷却効率はほぼ 1.0 となる．一方で，





































x / d = 0
 
(a) D-Shaped Hole      (b) V-Shaped Hole 
Fig.3.20 Time-resolved film effectiveness of (a) D-shaped hole and (b) V-shaped hole in the plane 










































x / d = 4
 
(a) D-Shaped Hole       (b) V-Shaped Hole 
Fig.3.21 Time-resolved film effectiveness of (a) D-shaped hole and (b) V-shaped hole in the plane 





































x / d = 8
 
(a) D-Shaped Hole      (b) V-Shaped Hole 
Fig.3.22 Time-resolved film effectiveness of (a) D-shaped hole and (b) V-shaped hole in the plane 
z/d=0 and x/d=8. 
 
x/d=4 では，M=0.5 の場合は D,V-Shaped ともにフィルム冷却効率の分布は壁近傍で最大値
をとるが，M を 1.0, 1.5 へ上昇させた場合，D-Shaped の場合は，壁のフィルム冷却効率が
流量増大に従い，フィルム冷却効率が若干上昇し，フィルム冷却効率のプロファイルはほ
ぼ相似形状を保つ．一方，V-Shaped の場合，M=0.5 の場合は，フィルム冷却効率プロファ
イルは，壁面近傍で最大値をとり，D-Shaped と同様形状であるが，M=1.0, 1.5 と増加させる






次に，y/d 一定平面（y/d=0.25, 1.0）のフィルム冷却効率分布をそれぞれ図 3.23 および図
3.24 に示す．x/d < 2 では，V-Shaped のフィルム冷却効率が高いが，x/d>2 では，フィルム冷
却効率は逆転し，D-Shaped が高くなっていることが分かる．これは図 3.20～図 3.22 で明ら
かになったように，V-Shaped はフィルム空気の壁面からの軽微な剥離が生じているためと
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x / d  
(a) D-Shaped Hole      (b) V-Shaped Hole 
Fig.3.23 Time-resolved film effectiveness of (a) D-shaped hole and (b) V-shaped hole in the plane 
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x / d  
(a) D-Shaped Hole            (b) V-Shaped Hole 
Fig.3.24 Time-resolved film effectiveness of (a) D-shaped hole and (b) V-shaped hole in the plane 




3.3.4 PIV による流れ場計測とその考察 
 本項では，PIV により測定したフィルム孔中心線上における速度分布の結果について考察
する．質量流速比 M=0.5, 1.0, 1.5 における z/d=0 の平面内の速度コンターおよび速度ベクト
ルを図 3.25～図 3.27 に，それぞれ(a)に D-Shaped Hole，(b)に V-Shaped Hole を示す． 
 
(a) D-Shaped Hole      (b) V-Shaped Hole 
 
Fig.3.25 Time-resolved Velocity Contours of (a) D-shaped hole and (b) V-shaped hole in the plane 
z=0 in the case of M=0.5. 
 
(a) D-Shaped Hole       (b) V-Shaped Hole 
 
Fig.3.26 Time-resolved Velocity Contours of (a) D-shaped hole and (b) V-shaped hole in the plane 








(a) D-Shaped Hole      (b) V-Shaped Hole 
 
Fig.3.27 Time-resolved Velocity Contours of (a) D-shaped hole and (b) V-shaped hole in the plane 
x=0 in the case of M=1.5. 
 
図 3.25~図 3.27 に示した速度コンターおよびベクトルのうち，壁面垂直方向（y 方向,v）の
成分の y/d=0.25 および 1.0 での分布を図 3.28 および図 3.29 に示す．壁近傍（y/d＝0.25）で
は，D-Shaped の y 方向流速の極値が x/d=-1 付近，および 4 付近の２か所にある．一方で
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x / d  
(a) D-Shaped Hole      (b) V-Shaped Hole 
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x / d  
(a) D-Shaped Hole      (b) V-Shaped Hole 
 





















(a) computational grid   (b) computational grid for shaped film holes 
Fig.3.30 (a) Computational grid (three dimensional view) and (b) computational grid for shaped film 
cooling hole (D-shaped hole and V-shaped hole). 
 
解析領域は，図 2.2 に示した低速風洞と同等（Symmetry Plane を用い，風洞 50%高さまで
をモデル化）であり，ガスパスとフィルム空気供給キャビティ，フィルム冷却孔からなる．
主流ガスパスは，z120mm×x250mm×y75mm，フィルム空気供給キャビティは，z120mm×
x125mm×y43.75mm である．基本的には，Multi Block の構造格子を用いたが，Shaped Hole
の内部は，メッシュの品質を優先し非構造格子を用いた．全メッシュ数は，D-Shaped Hole
で約 160 万メッシュ，V-Shaped Hole で 92 万メッシュである．解析は Fluent6.3 を用いて実







DES モデルは，解析の簡略化のために，壁から離れた大規模な渦は LES で計算し，壁付近
を通常の RANS モデルで取り扱うハイブリッド計算の手法である． 
 
3.4.2 解析境界条件 
本計算における計算条件を表 3.3 に示す．表 3.3 に示すとおり，D-Shaped Hole と V-Shaped 
Hole について，Enhanced Wall Treatment（以下 EWT）を適用した k-εモデルによる時間平均
場の解析と，SA（Spalart-Allmaras）モデルと LES のハイブリッドモデルである DES（Detached 
Eddy Simulation）を用いて解析を行う． 
 
Table 3.3 Boundary conditions for computation. 
 
Mainstream velocity, U∞ 20 m/s 
Turbulent intensity of mainstream 0.36 % 
Turbulence model 
k-ε EWT 
DES (Detached Eddy Simulation) 
Shape of cooling holes D-Shaped Hole，V-Shaped Hole 
Blowing ratio, M 1.5 
Representative diameter of the holes, d 5 mm 










るため，キャビティ底面では質量流束比に応じて適切な速度（M = 1.5 の場合で 0.03927 m/s，
M = 0.5 の場合で 0.01309 m/s）と乱れ度（5%）を一様に与えた．また，主流部の出口では
自由流出条件を与えたほか，主流部の側面では対称条件，上面ではせん断応力ゼロのすべ
り条件を与えた．さらに，キャビティ部のスパン方向側面（z/d = -12, 12）では，実際のキ
ャビティの大きさを考慮して対称条件を与えた．また，フィルム冷却効率を算出する目的


















D-Shaped,V-Shaped Hole のフィルム冷却効率の数値解析結果を図 3.32(a),(b)に示す．実験
結果で述べたように，D-Shaped Hole，V-Shaped Hole の相違点として，壁面出口付近でのフ
ィルム冷却効率は D-Shaped Hole のほうが悪いが，V-Shaped Hole は剥離傾向があり，孔か
ら流れ方向下流では，フィルム冷却効率はむしろ D-Shaped Hole のほうが良好となる，とい
う特徴があった． 
DES による解析結果では，壁のフィルム冷却効率は，x/D<40 の領域にわたり，D-Shaped 
Hole より V-Shaped Hole の良好であり，LIF 計測結果と異なり，DES の解析では，フィルム
冷却効率性能の良し悪しを議論できない．一方で，D-Shaped Hole にて特徴的であった x/D=0
のフィルム孔直下においても，フィルム冷却効率が 1.0 ではないという事象は，図 3.32(a)
に示す如く，孔内部に主流を巻き込んでいるためと推定される． 
    (a) D-Shaped Hole       (b) V-Shaped Hole 
Fig.3.32 film effectiveness contours of DES simulation results for (a) D-Shaped hole and (b) 













トン LIF を用いた空間濃度分布計測および PIV による速度分布を計測することにより，よ
りよいフィルム形状開発の一助とする． 
 





った．したがって，質量流量比 M を増加させると，壁面でのフィルム冷却効率は悪化する． 
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を生成する．下流に流れる馬蹄渦の一つの Leg（足）は，腹側へ流れ，Passage Vortex とな
り，もう一方の Leg は背側に流れ，Counter Vortex となる．これらはそれぞれ逆回転であり，

































んど研究されていないが，Mashmood ら[18]および Lynch ら[19]の研究がごく最近になって発表
された．特に Lynch らは，非軸対称エンドウォールコンタリングにより平坦なエンドウォ
ールにおいて熱伝達率が高かった領域の熱伝達率が 20%低減できることを示した． 
また，軸対称コンタリングの空力性能についても，Morris ら[20]，Kopper ら[21]，Boletis ら



















 本実験では，Pennsylvania State University の Experimental and Computational Convective Heat 
Transfer Lab.に設置した Big Blue Wind Tunnel[29]を使用した． 
 
 











タービンのタービン 1 段静翼であり，実験と実機の入口 Re 数を合わせることおよび，後述
する IR カメラなどの解像度を上げるために，実機サイズの 2.38 倍とした．また，実験に用
いた翼型の断面形状，座標系を図 4.2 に，ガスパス形状を図 4.3 に示す．表 4.1 に，本章に




Fig.4.2 Schematic of the endwall heat transfer and location of the stagnation plane where 


































Table4.1  Vane Geometry and Flow Conditions.  
Test Conditions Wind Tunnel 
Scale 2.38 X 
Number of Airfoil 3 
Pitch / True Chord Ratio , P / C 1.01 
Axial Chord / True Chord Ratio , Cax / C 0.49 
Planar Passage 
Inlet Span / True Chord Ratio 1.2 
Inlet Reynolds Number , Re,in 2.0×105 
Exit Reynolds Number , Re,ex 1.0×106 
Velocity Ratio 2.0×105 
Contoured Endwall 
Inlet Span / True Chord Ratio , Sinlet / C 1.019 
Outlet Span / True Chord Ratio , Soutlet / C  0.875 
Inlet Span / Exit Span , Sinlet / Soutlet 1.165 
Velocity Ratio 5.94 
Inlet Reynolds Number ,Re,in 1.7×105 
Exit Reynolds Number ,Re,ex 1.0×106 
   
      
 
Fig.4.3 Schematic of the (a) planar passage, (b) contoured passage with contour on ceiling, and (c) 











(a) planar passage (b) contoured passage : 
flat endwall (contour on ceiling) 
(c) contoured passage : 




実験に用いた 1 段静翼エンドウォールの冷却構造には，タービン翼前縁の燃焼器と 1 段
静翼の隙間を模擬したスリット状のスロット（以下上流スロットと称す），シュラウド全面
にシェイプトフィルム冷却を適用した．図 4.2 に示したように，上流スロットは Planar 
Passageおよび Contoured Passageの Flat側エンドウォールに対して，90°の角度を，Contoured 




側は y 軸に対して 60°，背側前縁は y 軸に対し 30°の角度を持たせ，配置した．また，シ
ェイプトフィルム形状はスパン方向に 13°，深さ方向に 13°の角度を持たせた Laid Back 
Shaped 形状(図 4.4(b))とした． 
 
      
(a) Cooling Hole Distributions  (b) Shaped Hole Configuration 















期対称性を保つために，腹側翼の腹側，背側翼の背側にそれぞれ Inside Bleed, Outside Bleed
を設置し，背側後縁には Flexible Wall を設置し，これらを調整することにより，周期対照性
を保つように，式（4.1）で定義する翼面圧力分布 Cp が，Fluent を用いた数値解析による
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Fig.4.6 Pressure distributions along the center vane for both the planar and contoured passages. 
 
風洞の断面図を図 4.7 に示す．翼前縁部まで，長さ 2.44m（=1.83+0.61）の境界層の発達領
域を設けた． 
 
Fig.4.7 Cross section of developing zone and cascade inlet boundary layer thickness measurement. 
 
式（4.2）により求められる乱流の境界層厚さ δ を，式（4.3）に示す 1/7 乗則に代入し，
求められた速度プロファイルと全圧ピトー管による計測結果を図 4.8 に比較する． 
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z δ       (4.3) 
















Fig.4.8 Spanwise distribution of the inlet boundary layer in wall coordinates. 
 






Boundary layer thickness/span, δ / S 0.17 ← 
Displacement thickness/span, δ */ S 0.019 0.017 
Momentum thickness/span, θ / S 0.015 0.013 
Shape factor, δ* / θ 1.3 ← 












計測される熱伝達率の誤差は，Nu 数=250 のとき，δNu=±7.5（3%），Nu 数=620 のとき，δNu=
±34.4（5.6%）である．実験手法の概要を図 4.9 に，ヒーターの外観を図 4.10 に示す． 
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       (4.8) 
局所のガス側圧力，ガス側流速は，CFD を用いて算出した．質量流量比 M は，式（4.9）に

































     (a)           (b)           (c)           (d)           (e) 
 
Fig.4.12 Contours of local blowing ratio for: the flat endwall of the planar passage (a) 0.3% FC, (b) 
0.5% FC, and (c) 0.7% FC; the flat endwall of the contoured passage (d) 0.5% FC; and the contoured 







4.3.1 上流スロットからの漏れの影響  
本項では，Contoured エンドウォールのフィルム冷却効率について，Flat エンドウォール
のフィルム冷却効率と比較して論ずる．上流スロットからの漏れ空気量を変化させた場合
の，上流スロット内キャビティ内圧を表 4.3 に示した． 
 























Leakage Slot Flow ,% 
0.3% 0.7% 
Planar Passage: Flat Endwall -0.63 -0.14 
Contoured Passage: Flat Endwall -0.99 -0.4 








































                      contoured passage 
planar passage     flat endwall        contoured endwall 
 
Fig.4.13 Comparison of adiabatic effectiveness contours between the three endwalls (a) for 0.3% 
leakage / 0.3% FC flow and (b) for 0.7% leakage / 0.3% FC. 
 





ールのフィルム冷却効率分布を図 4.14 に示す．フィルム冷却空気が 0.3%である図 4.13(a)
の場合，Contoured Passage の Contoured Endwall では，腹側のフィルム冷却孔によるフィル




(a) 0.3% Film / 0.3% leakage 



























                       contoured passage 
planar passage  flat endwall              contoured endwall 
 
Fig.4.14 Comparison of adiabatic effectiveness contours between the three endwalls for 0.7% FC 
and 0.3% leakage flow. 
 
エンドウォールのフィルム冷却効率を，腹側翼前縁から背側方向へ 25%ピッチの点を通
過する 50%断面の流線（0.25P とする），50%ピッチを通過する流線（0.50P とする）上に沿
って抜き出し，上流スロットからの漏れ空気量を 0.3%，フィルム冷却空気量 0.3%の場合を
図 4.15 へ，フィルム冷却空気量のみ 0.7%に増加させた場合を図 4.16 に示した．なお，横軸
s は，上流スロット出口を原点とした流線上の長さである．50%断面の流線は Fluent[31,解析手
法は第 5 章へ詳述]による数値解析にて算出した．上流スロット直後の領域では，腹側の流線（25%
ピッチ，図 4.15(a)）上では，Contoured Passage の Contoured Endwall のフィルム冷却効率は
低く，Planar Passage のそれと比較し，およそ 1/2 に過ぎない．これは，背側流線上（50%ピ
ッチ，図 4.15(b)）でも同一であるが，4.3.1 項で示したように，上流スロットからの漏れ空
気によるフィルム冷却効率は，Contoured Endwall の Contoured Passage の場合が最も高い．
一方で，フィルム冷却空気量を 0.7％まで増加させた場合，Contoured Passage の Contoured 
Endwall におけるフィルム冷却効率は，フィルム冷却空気量が 0.3%の場合から大きく向上す
るが，一方で，他のガスパス形状については，フィルム冷却効率分布の向上幅が小さいた
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(a) 0.25P         (b) 0.50P  
Fig.4.15 Comparison of adiabatic effectiveness levels between the three endwalls for 0.3% FC and 
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(a) 0.25P               (b) 0.50P  
Fig.4.16 Comparison of adiabatic effectiveness levels between the three endwalls for 0.7% FC and 
0.3% leakage flow, sampled along inviscid streamlines released from (a) 25% pitch and (b) 50% 
pitch. 
 
 図4.17に，Contoured Passageでのスパン方向流速コンターを示した．この図から，Contoured 
Passage の場合，ガスパスが形成する Curvature のために，主流は図中外周側から内周側へ向
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外周側，すなわち Contoured Endwall 側のフィルムにとっては，フィルム冷却空気が剥離方
向となる．これらの主流のエンドウォールに対する速度分布の差異から，Contoured Passage
の Contoured Endwall 側では，腹側フィルム冷却効率が，低下すると考えられる． 
 
(a) Spanwise velocity distribution. 
 
Planar Passage      Contoured Passage 
      Flat Endwall     Contoured Passage 
(b) film coverage image of three passages. 
Fig.4.17 (a) Spanwise velocity contour at the leading edge in the perpendicular plane to main gas 
path for the contoured passage and (b) film image of the three different passage patterns. 
 





は，Planar Endwall に対し，Contoured Passage の Flat Endwall は速度勾配がより大きくなる．








本項では，Planar Passage および Contoured Passage とした場合のエンドウォールにおける
熱伝達率の分布を示す．上流スロットからの漏れ空気量を 0 に設定した場合の，Planar 
Passage，Contoured Passage の Flat Endwall，Contoured Endwall の Nu 数を図 4.18 に示す． 
 
             contoured passage 
planar passage  flat endwall              contoured endwall 







する．Contoured Passage の場合，翼前縁付け根部の熱伝達率は Planar Passage のそれと比較
し，低下することが明らかであり，特に Contoured Endwall の熱伝達率の低下は大きい．ま
た，流路内の熱伝達率の低下も小さくなく，翼のピッチ中央の低熱伝達率の領域は，Flat / 
Contoured Endwall の両者で Planar Passage の場合より広がり，Contoured Passage とした場合
の熱伝達率低下は大きい． 
次に，上流スロットからの漏れ空気量を 0.5%，1.0%へ増加させた場合の，エンドウォー
ルにおける熱伝達率コンターをそれぞれ図 4.19，図 4.20 に示す． 
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図 4.20 に示した上流スロットからの漏れ空気量を 1.0%とした場合のエンドウォール面上の
熱伝達率を，50%断面の２本の流線（腹側前縁より背側へ向かって 50%ピッチの点，75%ピ
ッチの点を通過する流線）上に沿った熱伝達率を図 4.21(a), 図 4.21(b)に示した．漏れ空気
量を 1.0%まで増加させた場合の熱伝達率の上昇は，下流 0.75Caxまで認められる．いずれの


















Planar Passage: Flat Endwall





















Planar Passage: Flat Endwall






(a) 0.5P         (b) 0.75P 
Fig.4.21 Comparison of Nusselt numbers between the three endwalls with no leakage flow and 1.0% 
leakage flow, sampled along inviscid streamlines released from (a) 50% pitch and (b) 75% pitch. 
 
Contoured Passage の熱伝達率を，Planar Passage の熱伝達率で除した値を，図 4.22 に示す．
上流スロットからの漏れのない場合，Flat Endwall での熱伝達率低下は，0.5P，0.75P の流線
上で，それぞれ最大 13%，16%となり，平均では，7%，9%となる．Contoured Endwall の場
合は，最大 22%，28%となり，平均では，16%，15%に達する．一方で，漏れ空気量を 1.0％
とした場合，熱伝達率低下は，Flat Endwall の場合，それぞれ平均で 3%，6%となり，Contoured 
Endwall の場合は，7%，6%となる． 
図 4.23 に翼前縁から x=0.35Cax一定の直線（図 4.18 参照）上の熱伝達率を示す．この図か
ら，腹側の熱伝達率は，Passage 形状および漏れ空気量の影響をほとんど受けないことが分

































































  Flat Endwall
  Contoured Endwall
 
(a) 0.25P         (b) 0.50P 
 
Fig.4.22 Comparison of Nusselt number augmentations with no leakage flow and 1.0% leakage flow, 













Planar Passage: Flat Endwall




pressure side suction side
 
Fig.4.23 Comparison of Nusselt numbers between the three endwalls along the pitch of the vane 










上流スロットからの漏れ空気を無とした場合，x-z 平面の圧力コンターと Fluent で解析し
た二次流れベクトルの分布を図 4.24 に示す．Contoured Passage の場合は，馬蹄渦が小さい
ことが分かる．ガスパス形状を Contoured とし，前縁をエンドウォールに対して傾斜させる
と，第２章で示したように，翼前縁付け根部の熱伝達率が低下する．馬蹄渦の規模が小さ
くなることに加え，Contoured Passage の Contoured Endwall の場合は，馬蹄渦中心の位置が
よりタービン翼前縁側に接近することが分かる． 









Fig.4.24  Secondary flow vectors with no leakage flow at the vane stagnation plane for the (a) flat 
endwall of the planar passage, (b) flat endwall of the contoured passage, and (c) contoured endwall 






Fig4.25  Secondary flow vectors with 1.0% leakage flow at the vane stagnation plane for the (a) 
flat endwall of the planar passage, (b) flat endwall of the contoured passage, and (c) contoured 































引 用 文 献 
 
[1] Goldstein,R.J. and Spores,R.A., 1988, “Turbulent Transport on the Endwall Region Between 
adjacent Turbine Blades,” Journal of Heat Transfer, 110, pp.862-869. 
[2] Gregory-Smith,D.G., Graves,C.P., and Walsh,J.A., 1987, “Growth of Secondary Losses and 
Vorticity in an Axial Turbine Cascade,” Journal of Turbomachinery, 110, pp.1-8. 
[3] Graziani,R.A., Blair,M.F., Taylor,J.R. and Mayle, R.E, 1980,”An Experimental Study of Endwall 
and Airfoil Surface Heat Transfer in a Large-Scale Turbine Blade Cascade,” Journal of Engineering 
for Power, 102, pp.247-267. 
[4] Boyle,R.J. and Russel,L.M., 1990, “Experimental Determination of Stator Endwall Heat 
Transfer,” Journal of Turbomachinery, 112, pp.547-558. 
[5] Takeishi.K., Matsuura,M., Aoki,S. and Sato,T., 1990, “An Experimental Study of Heat Transfer 
and Film Cooling on Low Aspect Ratio Turbine Nozzles,” Journal of Turbomachinery, 112, 
pp.488-496. 
[6] Friedrichs, S., Holdson, H.P. and Dawes, W.N., 1997, “Aerodynamics Aspects of Endwall Film 
Cooling,” Journal of Turbomachinery, 119, pp.786-793.  
[7] Friedrichs, S., Holdson, H.P. and Dawes, W.N., 1999, “The Design of an Improved Endwall Film 
Cooling Configuration,” Journal of Turbomachinery, 121, pp.772-780. 
[8] Friedrichs, S., Holdson, H.P. and Dawes, W.N., 1996, “Distributions of Film-Cooling 
Effectiveness on a Turbine Enwall Measured Using the Ammonia and Diazo Techinique,” Journal of 
Turbomachinery, 118, pp.613-621. 
[9] Blair,M.F., 1974, “An Experimental Study of Heat Transfer and Film Cooling on Large Scale 
Turbine Endwall,” Journal of Heat Transfer, 96 , pp.524-529. 
[10] Knost,D.G., and Thole,K.A., 2005, “Adiabatic Effectiveness Measurements of Endwall 
Film-Cooling for a First-Stage Vane,” Journal of Turbomachinery, 2005, 127,pp.297-305. 
[11] Colban,W., Thole,K.A. and Haendler,M., 2007, ”A Comparison of Cylindrical and Fan-Shaped 
Film-Cooling Holes on a Vane Endwall at Low and High Freestream Turbulence Levels,” Journal of 
Turbomachinery, 129, pp.23-31. 
[12] Knezevici, D.C., Sjolander, S.A., Praisner, T.J., Allen-Bradley, E., and Grover, E.A., 2008, 
“Measurements of Secondary Loses in a Turbine Cascade with the Implementation of 
Non-axisymmetric Endwall Contouring,” ASME Turbo Expo, GT2008-51311. 
[13] Praisner, T.J., Allen-Bradley, E., and Grover, E.A., Knezevici, D.C., Sjolander, S.A., 2007, 
“Application of Non-axisymmetric Endwall Contouring to Conventional and High-lift Turbine 
Airfoils,” ASME Turbo Expo, GT2007-27579. 
[14] Gustafson, R., Mahmood, G., and Acharya, S., 2007, “Aerodynamic Measurements in a Linear 
Turbine Passage with Three-Dimensional Endwall Contouring,” ASME Turbo Expo, 
GT2007-28073. 
[15] Gustafson, R., Mahmood, G., and Acharya, S., 2007, “Flowfield in a Film-Cooled 
Three-Dimensional Contoured Endwall Passage: Aerodynamic Measurements,” ASME Turbo Expo, 
GT2007-28154. 
[16] Mahmood, G.I., Gustagson, R., and Acharya S., 2009, “Flow Dynamics and Film Cooling 
Effectiveness on a Non-axisymmetric Contour Endwall in a Two Dimensional Cascade Passage,” ASME 
Turbo Expo, GT2009-60236. 
[17] Saha, A.K. and Acharya, S., 2008, “Computations of Turbulent Flow and Heat Transfer through 
a Three-Dimensional Nonaxisymmetric Blade passage,” Journal of Turbomachinery, 130, pp.1-10. 
[18] Mahmood, G.I. and Acharya, S., 2007, “Measured Endwall Flow and Passage Heat Transfer in a 
Linear Blade Passage with Endwall and Leading Edge Modifications,” ASME Turbo Expo, 
GT2007-28179. 
[19] Lynch, S.P., Sundaram, N., Thole, K.A., Kohli, A., and Lehane, C., 2009, “Heat Transfer for a 
Turbine Blade with Non-axisymmetric Endwall Contouring,” ASME Turbo Expo, GT2009-60185. 
[20] Morris, A.W.H. and Hoare, R.G., 1975, “Secondary Loss Measurements in a Cascade of Turbine 
Blades with Meridional Wall Profiling,” 75-WA/GT-13. 
99 
 
[21] Kopper, F.C., Milano, R., and Vanco, M., 1980, “An Experimental Investigation of Endwalls 
Profiling in a Turbine Vane Cascade,” AIAA Paper 80-1089. 
[22] Boletis, E., 1985, “Effects of Tip Endwall Contouring on the Three-Dimensional Flow Field in 
an Annular Turbine Nozzle Guide Vane: Part 1 – Experimental Investigation,” Journal of 
Engineering for Gas Turbines and Power, 107, pp. 983-990. 
[23] Dossena, V., Perdichizzi, A., and Savini, M., 1999, “The Influence of Endwall Contouring on the 
Performance of a Turbine Nozzle Guide Vane,” Journal of Turbomachinery, 121, pp. 200-208. 
[24] Lin, Y.-L., Shih, T.I-P., and Simon, T.W., 2000, “Control of Secondary Flows in a Turbine 
Nozzle Guide Vane by Endwall Contouring,” ASME Turbo Expo, GT2000-556. 
[25] Lin, Y.-L., Shih, T.I-P., Chyu, M.K., and Bunker R.S., 2000, “Effects of Gap Leakage on Fluid 
Flow in a Contoured Turbine Nozzle Guide Vane,” ASME Turbo Expo, GT2000-555. 
[26] Barigozzi, G., Franchini, G., Perdichizzi, A., and Quattrore M., 2008, “Endwall Film Cooling Effects 
on Secondary Flows in a Contoured Endwall Nozzle Vane,” ASME Turbo Expo, GT2008-51065. 
[27] Piggush, J.D. and Simon T.W., 2005, “Heat Transfer Measurements in a First Stage Nozzle Cascade 
Having Endwall Contouring, Leakage and Assembly Features,” ASME HT2005-72573. 
[28] Piggush, J.D. and Simon T.W., 2007, “Heat Transfer Measuremtns in a First-Stage Nozzle Csacde 
Having Endwall Contouring, Misalignment and Lekage Studies,” Journal of Turbomachinery, 129, pp. 
782-790. 
[29] Barringer,M.D., Richard,O.T.,Walter,J.P.,Stitzel,S.M. and Thole,K.A.,2002, ”Flow Field 
Simulations of a Gas Turbine Combustor,” Journal of Turbomachinery, 124, pp.508-516. 
[30] Lin, Y. -L., Shih, T. I-P., and Simon, T. W., 2000, “Control of Secondary Flows in a Turbine 
Nozzle Guide Vane by Endwall Contouring,” ASME Turbo Expo, GT2000-556. 
[31] Fluent Inc., Fluent Users’ Guide, Version 6.1, 2005 (New Hampshire,USA) 
[32] Schmidt, D. L., and Bogard, D. G., 1995, “Pressure Gradient Effects on Film Cooling,” ASME 
Turbo Expo, GT95-018. 
[33] Teekaram, A. J. H., Forth, C. J. P., and Jones, T. B., 1991, “Film Cooling in the Presence of 
Mainstream Pressure Gradients,” Journal of Turbomachinery, 113, pp. 484-492. 
 
 
関 連 論 文 
 
(1) Thrift,A., Thole,K., and Hada.S., 2010, ”Effects of an axismmetric contoured endwall on a 
nozzle guide vane : adiabatic effectiveness measurements,” ASME Turbo Expo, GT2010-22968. 
(2) Thrift,A., Thole,K., and Hada.S., 2010, ” Effects of an axismmetric contoured endwall on a 














最近では，Aunapu ら[3]，Ranson と Thole[4]，Piggush と Simon[5,6]，Reid ら[7]の研究が知られ
ている．Aunapu らは，二次流れ，特に Passage Vortex を破壊する目的で，翼列中央に噴流を
配置し，流れ場と空力損失を測定した．しかしながら，噴流の吹き出しを強くすると，主





























体格寸法を表 5.1 に示す． 
 













Table 5.1 Parameters for stator vane operating and wind tunnel conditions (PW6000). 
 Engine Wind Tunnel 
True chord length , C 66 mm 594 mm 
Axial chord length , Cax 33 mm 293 mm 
Span , S 61 mm 549 mm 
Pitch , P 51 mm 457 mm 
Aspect ratio (true chord length to span) 1.08 1.08 
Solidity ratio (true chord length to vane spacing) 1.30 1.30 
Inlet velocity 92.9 m/s 6.3 m/s 
Inlet Mach number 0.12 0.012 
Exit Mach number 0.90 0.085 
Inlet Reynolds number, Rein=(ρUinC/µ) 2.25x105 2.25x105 
Exit Reynolds number, Reex=(ρUexC/µ) 1.2x106 1.06x106 
Stagnation temperature, T0 1666 K 293 K 
Stagnation pressure , P0 10.34x105 Pa 98.4x10 P4 Pa 
Flow inlet angle 0 degree 0 degree 
Trailing edge metal angle  72 degree 72 degree 
Inlet absolute viscosity  5.86x10-5 Pa•s 17.9x10-6 Pa•s
Inlet density 2.123 kg/m3 1.16 kg/m3 
 
5.2.2 エンドウォール部冷却構造 




エンドウォールの冷却に寄与すると考えられるため，本実験では，図 5.2～図 5.4 に示すご





スロット長/スロット喉部幅比は 1.8 である． 
スロットの下流側には，フィルム冷却孔を配置した．すべてのフィルム冷却孔は単純円


















Fig.5.2  Upstream slot and the midpasasage gap location for mating two turbine platforms. 
 
Fig.5.3  Critical dimensions of the slot and film-cooling holes at model scale. (9X, the figure is not 












Table 5.2  Summary of geometric cooling parameters for both cooling configurations. 
 
 Parameter Value 
Cooling hole l/d 8.3 
Hole injection angle 30˚ 
p/d for leading edge holes 4 /3 
Film Cooling 
p/d for passage holes 3 
W4 – Upstream Slot Width  14.3 mm 
Slot length to width 1.88 
Upstream slot location of vane -0.31Ca 
Upstream slot 
Slot injection angle 45˚ 
W1 - Passage gap width 6.35 mm 
H1 - Seal strip thickness  0.5W1 
B - Passage gap depth 10H1 
H2 - Seal strip gap 2H1 
W2 - Seal strip width 16.8H1 
W3 - Passage gap plenum width 28H1 
Midpassage gap 
L - Midpassage length 676 mm 
 
 
Table  5.3 Comparison of cooling features at engine and study scales. 
 
Feature Engine Study 
Scale 1 9 
Slot width 1.65mm 14.9mm  
Slot length  2.99 mm 26.9 mm  
Cooling hole diameter, cm  0.51 mm 4.57 mm 
Cooling hole length, cm  5.08 mm 38.1 mm  
Gutter width, cm  1.27mm 11.4mm  











まず数値解析に用いたメッシュ作成について述べる．3 次元 CAD にて作成した数値デー










500Cell のメッシュを置いた．冷却孔は全部で 51 個であるため，フィルム冷却孔のメッシュ





Fig.5.5  Computational Models with the upstream slot, film cooling hole, midpassage gap and their 
cavities. 
 






                      
 (b)      (c) 
 
Fig.5.7  Computational meshes for (a) endwall face, (b) film-cooling holes and film-cooling 





数値解析における境界条件の設定を，図 5.8 に示した．ガスパス流路は第 1 段静翼の前後
縁で分割し，翼表面背腹に，周期境界条件が設定され，一通路分のみがモデル化される．ま




ねじれの大きいメッシュを避けるために，さらに 0.5C の延長部分を付け加え，Out Flow 条
件を設定した．フィルム冷却空気，上流スロットおよび隣接静翼間からの漏れ空気は３つの
キャビティからそれぞれ供給される．Mass Flow Inlet 条件が，それぞれのキャビティ入口に
設定され，境界条件に従った冷却空気量が，291.15℃で供給される．Reference Pressure とし
て，入口速度境界の Midspan 中央で 103125Pa とした． 
 





(b) Side View of Domain 




Fluent[10]で実施した．Fluent/UNS は Pressure Base の非圧縮 CFD Solver であり，非構造格子
にも対応し，Solution Adaptive のメッシュ作成が可能であり，より高い温度勾配，速度勾配
にも適応できることを特徴とする．計算は，UNIX のシステム（Virginia 工科大学の VTEXCCL
研究室にて設置された 4 プロセッサのマシン SGI Origin2100，もしくは Virginia 工科大学の
応用数学科に設置された 32 プロセッサのマシ SGI Origin2000）で実行し，計算時間は，120
万メッシュで約 10 時間であった． 





























































































































































   (5.5) 
式（5.5）で，µtは渦粘性もしくは乱流粘性であり，式（5.6）を用いて計算される． 
 ερµ µ





























数で，どちらも y+が 30～60 の領域で乱流状態量を解くことが必要である．標準壁関数は，
Launder と Spalding [14]によって提案されたものであり，一方の非平衡壁関数は，標準壁関数
Viscous  
sublayer 


















































dpUU   (5.8) 





収束計算の判断は，残差が 10-4，エネルギーは 10-7以下になるようにした． 
計算を実行した後，図 5.10 に示すように約 200 回のイタレーションで残差は小さくなる
が，その後解が不安定になる．この問題点を解決するために，under relaxation factor を調整
した．ステップを通じて，ある物理量φ を得るために， 
 
  φαφφ ∆+= oldnew       (5.9) 
 
として，新しいφを仮定するが，この α を under relaxation factor という．ここで 0 ≤ α ≤ 1
である．この値を小さくすることにより，数値的なブレーキをかけ，解析をコントロールす
ることができる．今回の数値解析では，under relaxation factor は収束性を保ちながら不安定













Table 5.3  Various Settings for Under Relaxation Factors. 
 
Variable Default Modified 
Pressure 0.3 0.3 
Density, ρ 1 0.7 
Body Force 1 1 
Momentum 0.7 0.5 
Turbulence Kinetic Energy, k 0.8 0.8 
Turbulence Dissipation Rate, ε 0.8 0.8 
Turbulent Viscocity 1 0.9 
Energy 1 0.8 
 
 
(a) Default under relaxation factor       (b) Adjusted under relaxation factor 
 
Fig.5.10  (a) Convergence of residuals in initial computations, (b) Convergence of residuals after 
reducing the under relaxation factors. 
 
本章の解析では，解は 1000 回の計算の後に，ほぼ収束し，それぞれの残差はそれ以上変
化しなくなった．次に，すなわち壁最近接点メッシュの y+が 30 から 60 の範囲内にないす
べてのセル，およびそれぞれの計算点において温度勾配，速度勾配が計算され，基準以上の
勾配を持つセルが adaption のためにマークされ，それらのメッシュが分割される．この処理
をGrid Adaptionという．グリッドの adaptionの方法として図5.11に示すHanging Node method
を用いた．エンドウォール部で adapt されたメッシュの一例を図 5.12(a)，図 5.12(b)に示す．
このように，より粗いメッシュから計算をスタートし，必要なグリッドのみ細かくすること
は，より細かいメッシュからスタートするより，経済的に好ましい．今回の解析では，Grid 





Fig. 5.11  Examples of hanging node adaptions : (a) all nodes not shared with a neighboring cell, 























Fig.5.12  The endwall grid before and after adaption. 
 
計算結果のグリッド依存性を評価するために，ピッチ平均のフィルム冷却効率のモニタ
リングを行った．Grid Adaption によりメッシュ数が 120 万から 150 万に変化しても，図 5.13
に示すように翼エンドウォールのピッチ平均フィルム冷却効率は，ピッチ平均フィルム冷却
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Fig.5.13  Pitch-averaged adiabatic effectiveness of various adaption type: y+ adaption, y+ and 















 x = X cos φ + Y sin φ      (5.10) 
 y = -X sin φ + Y cos φ      (5.11)  
 z = Z       (5.12)  
 u = U cos φ + V sin φ     (5.13) 
 v = -U sin φ + V cos φ     (5.14) 










vΨ 1tan−=        (5.17) 
次に，角度Ψmsを用いて，u,v,w を非粘性流線の tangential および normal 成分に分解する．
この変換に使用される方程式は下記である． 
 Vs = u cos Ψms + v sin Ψms       (5.18) 
 Vn = -u sin Ψms + v cos Ψms     (5.19) 
 Vz = w       (5.20) 
Vn, Vzにより Off-Axis の流れ現象（二次流れ）を表現でき，二次流れベクトルとして平面内
に図示することが出来る． 
次に２種類の温度の無次元量を定義する．断熱壁温度効率（以下フィルム冷却効率とす





















































Table 5.4  Computational Test Cases.










Case1 Nominal w/o gap 0.75% - 0.5% 
Case2 Nominal Nominal 0.75% 
∆p*=0.46 
0.0125% 0.5% 
Case3 Nominal Nominal 0.75% 0.3% 0.5% 
Case4 Nominal 33% W1 0.75% 0.3% 0.5% 
Case5 Nominal 11% W1 0.75% 0.3% 0.5% 
Case6 50% W4 Nominal 0.75% 
∆p*=0.94 
0.75% 0.5% 
Case7 150% W4 Nominal 0.75% 
∆p*=0.36 
0.75% 0.5% 
Case8 50% W4 Nominal 0.25% 
∆p*=0.46 
0.25% 0.5% 
Case9 150% W4 Nominal 1.30% 
∆p*=0.46 
1.30% 0.5% 
Case10 Nominal Cascade endwall  
Suction side DOWN 
0.75% 0.75% 0.5% 
Case11 nominal Cascade endwall 
Pressure side UP 






0.75% 0.75% 0.5% 
Case13 Nominal Dam endwall  
Suction side UP 









図 5.15(c)，図 5.15(d)は数値解析の結果である．また，図 5.15 に示したフィルム冷却効率分















隣接静翼隙間からの漏れ空気によりフィルム冷却効率が良い．図 5.17 は，図 5.2 に示す流線
（0.5P，上流スロットの２翼のピッチ中央が始点）に沿うフィルム冷却効率を示した．この
流線は隣接静翼隙間を２度通過（xa/Cax = 0.4 および 1.0）する．既に述べたように隣接静翼
隙間がある場合，腹側端部（0.4 < xa/Cax < 1.0）のフィルム冷却効率は低く，背側後縁（xa/Cax 
> 1.0）のフィルム冷却効率は高くなる． 








Fig. 5.15  Contours of adiabatic effectiveness on the endwall for experimental results (a) with and 
(b) without mid-passage gap (Cardwell et al. [19]) and for computational results (c) with and (d) 
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Fig.5.17  Computational results of the adiabatic effectiveness along the streamtrace (0.5P) shown 
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れ出る領域である x/L=60%における二次流れベクトルを 図 5.20 に示す．それぞれ(a)に隣接
静翼隙間無，(b)に隣接静翼隙間有の場合とした．図 5.19(a)は，Passage Vortex が明瞭に確認
できる．一方で図 5.19(b)では，隣接静翼隙間への流入が主となり，Passage Vortex はもはや
認められない．隣接静翼隙間への流入は背腹両側から認められる．一方で，x/L=60%平面で








 (a) w/o midpassage gap                   (b) with midpassage gap 
 
Fig.5.19  Secondary flow vector and non dimensional thermal field for the secondary flow plane 
(x/L=40%) for (a) no mid-passage gap and (b) with mid-passage gap. 
 
 
 (a) w/o midpassage gap      (b) with midpassage gap 
 
Fig.5.20  Secondary flow vector and non-dimensional thermal field for the secondary flow plane 




示す Case3 から Case5 の数値解析を実施した．最初に，隣接静翼隙間からの漏れ空気量を
Case2の0.0125%から産業用ガスタービンの漏れ空気量としてより一般的な0.3%へ増加させ
た．次に，シール板距離 H2 を 2 H1 から 0.67 H1，0.22 H1 へ，それぞれ，オリジナルケー





図 5.21(a)は，隣接静翼間からの漏れ空気量 0.0125%であり，図 5.21(b)は，シール形状は
変更せず，漏れ空気量を 0.3％へ増加したケース，図 5.21(c)は，漏れ空気量を 0.3%とし，シ
ール板距離 H2 をオリジナルの 0.33 倍としたケース，さらに図 5.21(d)には，シール板距離












隣接静翼隙間出口での z方向流速分布を図 5.22に示す．また，エンドウォールから 0.0125W































Fig.5.21  Contours of adiabatic effectiveness on the endwall for computational results for (a) 
0.0125% mid-passage gap flow (b) 0.3% mid-passage gap flow (c) 0.3% mid-passage gap flow with 
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Fig.5.24  Velocity contour and non-dimensional thermal field in the mid-passage gap for (a) 
0.0125% mid-passage gap flow with original seal strip gap and (b) 0.3% with 0.11 seal strip gap. 
 
5.4.2.3 上流スロットからの流量変化（同一漏れ空気量の場合） 
上流スロットからの漏れ空気量を 0.75％に固定し，上流スロットの幅をオリジナル W4 の






















Fig.5.25  Contours of adiabatic effectiveness comparison of the various upstream slot widths with 
the same upstream slot coolant: (a) 50% width, (b) nominal width and (c) 150% width.  
 










Fig.5.26  Non-dimensional thermal field contour and velocity vectors in the plane A for (a) 50% 







































Fig. 5.27  Contours of adiabatic effectiveness on the endwall for (a) 50% width and b) 150% width 














Fig.5.28  Endwall configurations showing the four alignment modes for two adjacent vane 
platforms: (a) case where all surfaces are flush, case2 in table 5.4, (b) cascade case (the suction 
surface is lower than pressure and combustor surfaces), case10, (c) cascade case (the suction surface 
is lower than the pressure surface but at the same length height as the combustor surface), case11, 
(d) combustor surface is higher than the suction and pressure surfaces, case12, (e) dam case (suction 
surface is higher than pressure and combustor surfaces), case13. 
 
表 5.4 の Case10～13 に示すミスアライメントモードを図 5.28 に，エンドウォールのフィ
ルム冷却効率分布を図 5.29(a)～図 5.29(d)に示す．図 5.29 に示された U,Up および D,Down
は，それぞれノミナル状態（Case2）から高さが上がっているエンドウォール，下がってい
るエンドウォールの箇所を示す． 























Fig.5.29  Contours of adiabatic effectiveness on the endwall for (a) cascade_ss_down (b) 
cascade_ps_up (c) cascade_combustor_up (d) dam_ss_up (note that U refers to raised side and D 
refers to lowered side). 
 
  (a) Flush case     (b) Combustor UP 
Fig.5.30  Non-dimensional thermal field contour and velocity vectors in the plane B (a) Aligned 
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回平均）し，式(6.2)にて発光強度比 Iref / Imixを得る． 

























Table6.1 Various image for film cooling effectiveness measurements.  
 




① reference image Iref ○ ― ― ― 
② mix image Imix ○ ○ ― ○ 
③ black image 
(without illumination) 




主流側：V∞ = 40m/s，T∞ = 20℃，P∞ = 0.1MPa(abs.) 





を Pederson ら[6]の計測結果と比較した．Pederson らの試験では，フィルム孔径は 11.7mm で
あるが，本試験ではフィルム孔径を実機スケールの 0.8mm とした．フィルムピッチ P と穴
径 d の比は，両者 3 である． 











































Fig.6.4  (a) shaped film cooling hole configuration and (b) film cooling effectiveness of shaped 
hole for M=0.5, 1.0, 1.5, 2.0. 
 





に 1 段静翼の翼形を，図 6.5(b)に 1 段動翼の翼形を示す． 
 





































てパルス状に発光する LED 光源を用いた． 
 
 
Fig.6.7  Endwall surface is measured by CCD camera in LSRT film cooling test. 
 








6.3.2.1 1 段静翼翼面フィルム冷却効率 






(a) Second film hole of suction side 
 
(b) Second film hole of pressure side 
Fig.6.9  Film cooling effectiveness of the row 1 blade profile for (a) second array of suction side 
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Fig.6.10  Film effectiveness comparison between of (a) suction side and (b) pressure side and flat 





6.3.2.2 1 段静翼シュラウド面フィルム冷却効率 
1 段静翼シュラウド面上 1 列目フィルム列によるフィルム冷却効率を，1 段静翼３列目フ













Fig.6.11  Film effectiveness contour of row 1 vane endwall from leading edge film cooling holes. 
 
 





Fig.6.13  Film effectiveness contour of row 1 vane endwall (M=1.5) 
 
6.3.2.3 1 段動翼翼面フィルム冷却効率 










Fig.6.14  Film effectiveness contour of row 1 blade suction side from 1st and 2nd film array holes 
(M=1.0). 
 
Fig.6.15  Film effectiveness contour of row 1 blade pressure side from 1st and 2nd film array holes 
(M=1.0). 
 
6.3.2.4 1 段動翼プラットフォームフィルム冷却効率 
1 段動翼プラットフォーム面のフィルム冷却効率を図 6.16 に示す．１列目，２列目ともに，
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(b) Blade Platform 1st film hole (c) Blade Platform 2nd film hole 
Fig.6.17  Film effectiveness comparison between of flat plate and (a) vane shroud 2nd film hole, 
blade platform (b) 1st and (c) 2nd film holes (M=1.0). 
 
 
次に 1 段動翼プラットフォームの 2 列目フィルムに対し，シェイプト冷却孔と円孔冷却
孔のフィルム冷却効率の比較を，図 6.18 に示す．すべての質量流速比 M にて，シェイプト
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のシェイプトフィルム冷却孔形状に対し，LIF による濃度計測および PIV による可視化実験






























記 号 表 
 
Ahole  area of film cooling hole 
C  true vane chord 
C  or concentration (in chapter 3 for LIF measurement) 
Cax  axial chord of stator vane 
CDES  Model Coefficient for DES 
CD  discharge coefficient 
Cp  pressure coefficient 
or specific heat 
Cµ  model constant for turbulence model 
d  film hole diameter 
D  diameter of the nose of an airfoil 
Dm  mass diffusion coefficient 
h  heat transfer coefficient 
hD  mass transfer coefficient 
H1   seal strip thickness 
H2   seal strip gap 
k  turbulent kinetic energy 
I  Intensity or momentum flux ratio 
l  distance to wall 
L  length of mid-passage gap 
Le  Le number 
m, 
⋅
m   mass flow rate 
M  blowing ratio 
or magnification factor (in chapter.2 for PIV) 
n  empirical constant 
Nu  Nusselt number (=StRePr) 
P  vane / hole pitch or pressure 
Po or p  total gauge pressure 
Pr  Prandtl number 
Ps  static pressure 
pw  saturated vapor pressure of naphthalene 
q"  heat flux 
R  gas constant 
ReD  Reynolds number based on diameter 
Rf  fillet radius 
S  vane span or distance along vane circumference 
s  distance along streamline 
Sc  Schmidt number 
158 
 
St  Stanton number (= h/ ρUCp) 
T  static temperature 
TKE  turbulent kinetic energy 
te  exposure time 
∆t  time step 
Tw  naphthalene surface temperature 
U,u,V,v,W,w velocity component 
vy  height-wise velocity component 
W1  mid-passage gap width 
W2  seal strip gap 
W3  passage gap plenum width 
W4  Upstream slot width 
Vs'  streamwise velocity in x-y plane,  
UcosΨinv + VsinΨinv,, defined in chapter 5. 
Vs  streamwise velocity,  
VscosΦinv - WsinΦinv, defined in chapter 5. 
Vz  normal velocity, VssinΦinv + VzcosΦinv 
X,x,Y,y,Z,z coordinate system  
y+  inner coordinates spanwise distance 
∆X  x direction movement in PIV 
∆Y  y direction movement in PIV 
 
Greek 
α  thermal diffusivity 
    or conversion factor in PIV 
    or under-relaxation factor in CFD 
α’  unit conversion factor in PIV 
δ  momentum boundary layer thickness 
δ*  displacement thickness 
δn  depth of naphthalene sublimation 
ε  turbulence dissipation rate 
ζ  stream-wise direction in LES 
η  height-wise direction in LES 
η or ηf  adiabatic / film cooling effectiveness 
θ  non-dimensionalized temperature 
   or momentum thickness 
θi  inclined angle, degree 
ν  kinetic viscosity 
ξ  span-wise direction in LES 
ρ  air density 
159 
 
ρs  density of solid naphthalene 
Ψinv,ms   inviscid turning angle in xy plane, tan-1(Vinv / Uinv) 
Φinv,ms   inviscid turning angle in xz plane, tan-1(Winv / Vs,inv) 
  
Subscript 
aw  adiabatic wall 
ax  axial chord 
CL  center line 
c  coolant condition 
conv  heat transfer through convection 
exit or out vane exit 
FC  film cooling 
f  film coolant 
in  vane inlet 
iw  near wall 
l  local 
plenum  plenum 
s  naphthalene 
slot  measured in the leakage slot or slot plenum 
wall  wall measurement 
∞  free stream condition 
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